











































account  to simulate  the contact effect, suggesting  its application  in systems with  large 
torsional deformations.  Impacts  between  a planar  rotor with unbalance  and  an  outer 
snubber ring were investigated by Paez Chavez et al. [3]. They used a Jeffcott rotor model 














































































thermore, a  strong nonlinearity  is observed at high  speed. Theoretical  results are con‐
sistent with experimental validations. Wang et al. [19] worked on the unbalancing effects 
























Sh1, while D3  is on Sh2. The rig  is driven by an electric motor, connected  to Sh1 by a 
flexible coupling, C1, which is used in order to avoid the transmission of vibration from 
the motor to the rotor. The steel base acts as foundation of the machine. Locations a1 to a9 


























































Hz and 500 Hz are included. Each  𝑖𝑛𝑝𝑢𝑡   contains these parameters from the 4 bearing lo‐
cations as per Equation (1). 
𝑖𝑛𝑝𝑢𝑡 𝑅𝑀𝑆1 𝐾1 1𝑥1 2𝑥1 3𝑥1 𝑆𝐸1 𝑅𝑀𝑆2 … 𝑆𝐸2 𝑅𝑀𝑆3 … 𝑆𝐸3 𝑅𝑀𝑆4 … 𝑆𝐸4   (1)
The available samples are grouped  into 70%–15%–15%  for  training, validation, and 
testing, respectively. The performance of the model is calculated as per Equation (2). 














Healthy  Misalignment  Bow  Looseness  Rub 
Healthy  100.0  0.0  0.0  0.0  0.0 
Misalignment  0.0  100.0  0.0  0.0  0.0 
Bow  0.0  0.0  100.0  0.0  0.0 
Looseness  0.0  0.0  0.0  98.9  0.0 








to  the experiments  for  the 5 conditions. Mathematical approaches, such as FE method, 
allow the simulation of vibration responses under different fault types, sizes, and  loca‐









equation of motion of  the  system. Four generalised  coordinates are defined at  each  𝑖
𝑛𝑜𝑑𝑒 for the lateral vibrations, i.e.,  𝑢 ,  𝑣 ,  𝜃 , 𝜓 , where  𝑢   and  𝑣   are translations and  𝜃  
and 𝜓   are rotations. The effects of shear and rotary inertia are included in the calculations. 
Since there are not clear and defined physical parameters for damping as per mass and stiff‐
























The equation of motion  is assembled with all  the described elements, resulting  in 
Equation (3), where 𝐌  is the mass matrix;  𝐂  is the damping matrix; 𝐆  is the gyroscopic 
matrix dependent on the rotating speed Ω; and 𝑲  is the stiffness matrix. The mass and 
stiffness proportional damping matrix,  𝐂, is determined based on the proportional coef‐
ficients using  the experimentally obtained modal damping.  𝐅 𝑡   represents  the  forces, 
such as unbalance and other external forces, that could be applied to the system.  𝒒 𝑡   is 
the response vector. The studied rotor conditions are then added to the equation of the 
system,  Equation  (3),  by modifications  of  the  stiffness matrix  and/or  adding  external 
forces, depending on the simulated defect. 
𝐌𝒒 𝑡 𝐂 Ω𝐆 𝒒 𝑡 𝑲𝒒 𝑡 𝑭 𝑡   (3)
The first and second natural frequencies obtained in the FE model are listed in Table 
2, where  they  are  compared  to  the natural  frequencies  known  from  the  experimental 











𝑓   50.6600  50.6650  +0.010  Y‐direction 
















128), with an eccentricity of  𝜀 0.93 𝑚𝑚. The phase angle, ,  is randomly changed  to 






𝐌𝒒 𝑡 Ω𝐆𝒒 𝑡 𝐂𝒒 t 𝑲𝒒 𝑡 𝔎 Ω 𝒃𝟎𝒆𝑒   (4)








ment forces, 𝔎 𝑭𝒎𝑒 𝑭𝒎𝑒 , are considered to appear periodically at 1× and 2× in 
the frequency spectrum, while other higher harmonics regarding them are neglected. The 
equation of motion, Equation (3), is now written as 











𝔎 𝑭𝑹𝒎𝑒 𝑭𝑹𝒎𝑒 , is calculated as per Section 4.2.2. 
 
Figure 7. Schematic of defection assumed at shaft 1, Sh1, in shaft bow simulation. 
The governing equation of  the system, Equation  (3),  is updated  into Equation  (6), 
which  includes  the  residual unbalance and  residual misalignment  forces, along  to  the 
forces due bow condition (𝑲𝒒𝑩). 

















In Equation (7)  the 3 possible vertical positions,  𝑦 0;  0 𝑦 𝛿 ;  𝑦 𝛿 , are de‐
fined. In these expressions,  𝑘   represents the variable vertical stiffness and  𝑓   repre‐
sents the variable vertical force, both due the loosened support at P3 location;  𝑘   is the 
vertical stiffness value of the non‐loosened support. 
𝑦 0 
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normal force  𝑓   in the negative vertical direction and its respective friction force  𝑓 𝜇 ∙




1. the displacement is lower or equal than the defined clearance  𝛿   in the vertical di‐
rection and free motion is observed in the rotor, then the equation of motion remains 
as Equation (4); 









eration vibration  responses at  the bearing B1  to B4 are estimated at  two  rotor  speeds, 
namely 1800 RPM (30 Hz) and 2400 RPM (40 Hz), similar to the experiments. The vibration 



































plication at 2400 RPM  is carried out.  In both cases,  the  inputs of  the network are built 
using Equation (1). The RMS and kurtosis from time domain, and 1×, 2×, 3× amplitudes 












































Healthy  Misalignment  Bow  Looseness  Rub 
Healthy  100.0  0.0  0.0  0.0  0.0 
Misalignment  0.0  100.0  0.0  0.0  0.0 
Bow  0.0  0.0  100.0  0.0  0.0 
Looseness  0.0  0.0  0.0  100.0  0.0 








responses considers  the  same  rotor  faults,  the same number of samples, and  the  same 
speeds included on the former study based on experimental data. The validation is carried 








An accurate prediction  in  the exact  fault  type even  in  the blind application  is ob‐
served. This makes the model reliable for being used at different speeds, which becomes 
very  important  in  industrial applications, as historical data at  the required operational 
speed may not be available to train a machine‐learning model. 
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